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1. Вступ 
Одним із вузьких місць прокатних станів є недостатня надійність універса-
льних шпинделів головного приводу стану [1, 2]. Найбільш поширеною конс-
трукцію шарніру шпинделя є шарніри тертя ковзання. Їх термін роботи зале-
жить від розподілу тиску на робочих поверхнях. 
Тому актуальним є дослідження причин нерівномірності розподілу тиску в 
контактній зоні шарніру між вкладишами і лопаттю валка та визначення зон 
значного перевищення крутильних навантажень на вкладиші. 
 
2. Об’єкт дослідження та його технологічний аудит 
Об’єктом дослідження є шарнірний вузол універсального шпинделя про-
катних станів. Вирішення проблеми надійності універсальних шпинделів про-
водиться різними конструктивними шляхами, головним чином за рахунок вдос-
коналення шарнірного з’єднання. Випробують шарніри: трефові, із зубчатим 
зачепленням, кулькові, роликові, з шарніром Гука на підшипниках кочення та з 
тертям ковзання із антифрикційними вкладишами [3, 4]. Аналіз можливостей 
трефових і із зубчатим зачепленням шарнірів показує їх суттєві недоліки: 
– складність і висока вартість конструкцій; 
– кулькові і роликові шарніри при низьких втратах енергії на тертя потре-
бують високої вартості на виготовлення; 
– зростання габаритних розмірів шарніру. 
Ще більше зростають габарити при використанні шарніру Гука з підшип-
никами кочення. 
При наявності високого коефіцієнту корисної дії шарніру визначаються і 
недоліки: підвищуються динамічне навантаження на універсальні шпинделі при 
передачі крутильних моментів на робочі валки стану. Це потребує додаткового 
підвищення міцності шпинделів за рахунок більш дорогих марок сталей, або 
збільшення діаметра корпусу шпинделя. В цілому використання розглянутих 
конструкцій знайшло місце на мало- і середньосортних станах. Проте, наявні 
недоліки шарнірів затримали їх впровадження на потужних прокатних станах. 
Як показала виробнича практика, найбільш доцільною конструкцією для 
таких станів є шарніри з антифрикційними вкладишами. Вони відрізняються 
малими габаритами, низькою інерційністю, зручністю монтажу та ремонту.  
Одним з найбільших проблемних місць шарніру з тертям ковзання є нерів-
номірність розподілу тиску на контактній поверхні сегментів, що знижує зносо-
стійкість вкладишів та експлуатаційну надійність шпинделя. 
 
3. Мета та задачі дослідження 
Мета дослідження – розробити пропозиції по конструктивному вдоскона-
ленні шарнірних елементів шпинделів. 
Для досягнення поставленої мети необхідно виконати такі задачі: 
1. Створити математичну модель типового шарнірного вузла універсально-
го шпинделя. 
2. Визначити вплив параметрів вкладишів на величину тиску в контактній зоні. 
 
4. Дослідження існуючих рішень проблеми 
Серед основних напрямків вирішення проблеми зниження нерівномірності 
контактних тисків у шарнірів з тертям ковзання виявлено ряд робіт. 
Так, у роботі [1] представлено важливі дослідження характеру зносу в зоні 
контакту шарніру ковзання універсального шпинделя. Виявлені місця підвище-
ного абразивного зносу і запропоновані шляхи створення захисних плівок з пі-
двищеною твердістю. Проте не розглянуто більш радикально вирішення про-
блеми за рахунок вирівняння тиску на контактній поверхні. 
В роботі [2] визначено характер зносу вкладишів шпинделів методом шту-
чних баз. Отримані результати дають змогу оцінити розподіл діючих сил на ко-
нтактних поверхнях шарнірів. Підхід сучасний, але не розглядається можли-
вість зниження величину тиску в зоні контакту. 
В роботі [3] розглянуто шпиндель з оригінальною конструкцією шарового 
вузла. При зростанні кутів перекосу виникало зниження якості прокату і були 
випадки поломок. Для підвищення надійності шарніру проводились досліджен-
ня на трьохмірній просторовій моделі. Виявлено нерівномірній роботі кульок в 
зачепленні та їх підклинювання, що стримує використання прогресивних шар-
нірів на потужних станах. 
У праці [4] методом аналізу кінцевих елементів досліджено причини руйну-
вання шпинделя і робочих валків. Виявлено, що руйнування починається з полом-
ки частки головки шпинделя. Це підкреслює необхідність додаткового вивчення 
характеру навантажень в шарнірі і важливість підвищення його надійності. 
В дослідженні [5] виконана оцінка конструктивних і технологічних параме-
трів шпиндельного з’єднання на прикладі тонколистового стану гарячої прокат-
ки. Визначено недостатню експлуатаційну надійність шарнірного вузла. Разом с 
тим не розглянуто особливості роботи шарніру при різних кутах перекосу. 
В роботі [6] проведено дослідження напружено-деформованого стану 
шпинделя прокатного стану. Визначено безпечні режими роботи та наванта-
жень в залежності від кута перекосу шпинделю. Проте недостатньо приділено 
уваги характеру розподілу навантажень в самому шарнірі. 
В роботі [7] представлено нову конструкцію шарніру універсального шпи-
нделя, в якій досягається рівномірний розподіл контактних тисків за рахунок 
зміни площі перерізу вкладишів по довжині і ширині. 
Автори роботи [8] на прикладі експериментальних досліджень товстолис-
тового стану 5000 встановили значне перевищення динамічних моментів при-
вода валків в час захвату полоси. Виявлені причини і розроблено спосіб управ-
ління, що дозволяє знизити навантаження на шпинделі. Однак в цій роботі не 
враховано негативний вплив динамічних моментів на роботу шарніру. 
В роботі [9] розглянуто теоретичні матеріали з методики розрахунків універ-
сальних шпинделів. Викладений матеріал дозволяє продовжити детальне дослі-
дження проблеми зносу вкладишів шарніру з врахуванням сучасних тенденцій. 
Інформація в роботі [10] представляє різнобічні шарніри універсальних 
шпинделів провідної виробничої фірми Швейцарії TNCE GmbH, що мають ви-
соку якість і міцність. Впровадження цих шарнірів на українських станах пот-
ребує спеціальної підгонки під валки і приводи, що значно підвищує їх вартість 
та ускладнює обслуговування. 
Таким чином, результати аналізу дозволяють зробити висновок про те, що 
існує необхідність розробки математичної моделі шарнірного вузла для ви-
вчення характеру розподілу тиску в контактних поверхнях і розробки засобів 
підвищення надійності роботи універсальних шпинделів. 
 
5. Методи дослідження 
Для пошуку раціональної конструкції шарніру шпинделів проведено аналі-
тичне дослідження навантажень в зоні шарніру (рис. 1). Шарнір включає вкла-
диш 1, що знаходиться у спеціальній циліндричний проточці головки шпинделя 
2, лопать прокатного валка 3. Лопать і сегменти вкладишу з’єднанні віссю. 
 
 
Рис. 1. Устрій і навантаження типового шарніру універсального шпинделя про-
катного стану: 1 – вкладиш; 2 – спеціальна проточка головки шпинделя; 
3 – лопать прокатного валка 
 
На рис. 1 показано: 
D0 – діаметр шарніра; 
d – величина допуску посадки ковзання; 
a1 – довжина шарніру; 
a2 – відстань усередненого тиску на вкладиш від центральної осі шарніру; 
B – точка, де є максимальна величина тиску; 
2R1 – діаметр головки шарнірного вузла шпинделю; 
M0 – крутний момент на шпинделі; 
B1 – довжина половини контактної поверхні вкладишу; 
B2 – довжина половини перерізу опорної поверхні вкладишу; 
C1 – поперечний розмір половини осі шпинделю; 
P1 – епюра розподілення тиску на незавантаженій стороні вкладишу; 
X1 – повний розмір перерізу осі шарніру. 
Відомо, що основним елементом, який замінюється при ремонтах є вкла-
диші, які зазвичай виготовляються із антифрикційних матеріалів на основі бро-
нзи і більше піддаються зносу. Для визначення характеру навантажень на сег-
менти вкладишів та розподілу тиску по довжині проводили аналітичні дослі-
дження. Модель шарніру складалася при наступних припущеннях: вкладиш 
стискується між абсолютно жорсткими елементами – лопаттю прокатного валка 
і головкою шпинделя, де розташовані сегменти вкладишів (рис. 2). 
 
 
Рис. 2. Характер розподілу тиску по довжині вкладишу: 
1 – вкладиш; 2 – лопать валка 
 
На рис. 2 показано: 
δxo, δbo – деформація вкладиша у довільно вибраному перетині і на краю по 
довжині шарніру; 
2х, dx – відповідно, відстань до довільно вибраних ділянок робочої поверх-
ні контакту лопаті і шарніру з надзвичайно малими розмірами;  
dR – величина тиску на цій ділянці; 
Рxo, Рbo – відповідно, максимальний тиск на ділянці х та на зовнішньому 
краю сегмента шарніру;  
2b – довжина контактної поверхні шарніру;  
M – крутний момент універсального шпинделя; 
2с – протяжність недеформованої зони вкладиша; 
Δ – максимальний монтажний зазор між сегментами вкладишу. 
З метою спрощення моделі лопать валка при передачі крутильного момен-
ту від шпинделя на валок відображена прямою лінією 2, а відстань між сегмен-
тами вкладишу дорівнює максимальному монтажному зазору між ними: 
 
        
 
де D – діаметр шарніру, мм. Згідно закону Гука і прийнятих визначень моделі 
отримано формулу залежності тиску в точці з координатами x, z на робочій по-




   

      
  (1) 
 
де с – половина довжини недеформованої зони сегмента вкладишу; m, n, а – ро-






Рис. 3. Розподіл тисків за шириною вкладишу: 
а – схема тиску на контактній поверхні типової конструкції шарніру ковзан-
ня; б – розподіл тиску в запропонованій конструкції шарніру із скосами; РXA – ма-
ксимальна величина тиску на контактній поверхні; r – радіус опорної поверхні 
вкладишу; 2a – повна ширина вкладишу; hxz – висота перерізу вкладишу на відс-
тані z від центральної осі вкладишу; Yxo – максимальна величина скосу до бічних 
граней; z – довільна відстань на епюрі тиску вкладишу 
 
На основі визначеної формули (1) вирахувано значення тисків за шириною 
вкладишів та побудовано епюри тисків, що мають нелінійний характер із зона-
ми високого тиску (кутові зони, рис. 3, а). Це підтверджується характером кон-
тактних навантажень створеної моделі (рис. 2). Визначена нерівномірність тис-
ків негативно впливає на приробітку. Для зниження нерівномірності тисків за-
пропоновано змінити форму вкладиша [8]. На пласкій робочій поверхні вико-
нані скоси з ухилом до торців вкладишу за довжиною та з ухилом від середини 
до бокових граней за шириною. Величина ухилів визначається залежністю: 
 
   
 
   

   
   (2) 
 
де b – половина довжини вкладишу. 
 
6. Результати досліджень 
Експериментальні дослідження показали, що наявність укосів і при насту-
пному зносі робочої поверхні в межах (0,015–0,1)·D можливо досягнути вирів-
нювання тиску за шириною вкладишу (рис. 3, б). Величина тиску в цьому випа-
дку визначається наступним чином: 
 
   


   (3) 
 
де K – питома жорсткість вкладиша (коефіцієнт жорсткості вкладиша одинич-
ної довжини). 
Для визначення її величини проводилась заміна дуги АВС на дві хорди 





   (4) 
 
де dz/hxz – градієнт товщини сегменту вкладиша. 
Відповідно законів геометричного моделювання розміри сегменту r, n, m, 
a, b та половина товщини лопаті S прямо пропорціональні радіусу Ro сегмента 
вкладиша (рис. 3) і визначається за формулами: 
 
  ;   ;   ; 
  ;   ;    
 
де Kr – коефіцієнт пропорційності радіусу опорної поверхні вкладишу; 
Kn – коефіцієнт пропорційності наружної висоти вкладишу; 
Km – коефіцієнт пропорційності максимальної товщини вкладишу; 
Ka – коефіцієнт пропорційності половини ширини сегменту вкладишу; 
Kb – коефіцієнт пропорційності половини довжини лопаті; 
Ks – коефіцієнт пропорційності половини товщини лопаті; 
Rш – радіус шарніру. 
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де K0 – узагальнений коефіцієнт питомої жорсткості вкладиша. 
Із вище приведених розрахунків видно, що за рахунок зниження модуля 
пружності матеріалу вкладишів можливо досягти суттєвого зменшення тиску 
на їх робочій поверхні. Для стандартних шарнірів: Kr=0,45...0,46; Kа=0,30...0,31; 
Ks=0,25...0,26 та К05. 
Для оцінки точності визначених залежностей [9] проведено натурні випро-
бування елементів вкладишу довжиною 50 мм. Їх стискали між двома плитами, 
контактні поверхні яких відповідали робочим поверхням валка і лопаті. Дефор-
мацію проводили на гідравлічному пресу зусиллям 4 МН та вимірювали трьома 
індикаторами. Для досліджених елементів (m=0,085 м; n=0,04 м; 2a=0,25 м; 
E=1,05105 МПа) при розрахунковій величині K=4,25105 МПа середнє експери-
ментальне значення склало 3,55105 МПа. Така розбіжність (16 %) є допусти-
мою для інженерних розрахунків, що дозволяє використання визначених зале-
жностей для якісної оцінки параметрів шарнірів. 
 
7. SWOT-аналіз результатів досліджень 
Strengths. Результати досліджень і запропоноване удосконалення шпинделя 
дозволяють забезпечити вирівнювання тисків по ширині вкладиша шарніра. В 
порівнянні з аналогами [1, 2] підвищується термін служби шарніра, універсаль-
ного шпинделя і в цілому прокатного стану. 
Weaknesses. Дещо підвищується складність конструкції вкладиша за раху-
нок виготовлення скосів на плоскій поверхні з ухилом до торців по довжині 
вкладиша і від його середини до бічних граней [9]. Збільшується час виготов-
лення вкладиша. 
Opportunities. Планується розробка більш досконалої математичної моделі 
шарніра для дослідження композитних неметалічних матеріалів вкладиша з ме-
ншою жорсткістю і більш високими антифрикційними властивостями. 
При впровадженні винаходу і результатів дослідження скорочуються невироб-
ничі зупинки прокатного процесу через підвищене зношення звичайних вкладишів. 
Threats. Існують розробки демпфуючих вкладишів для універсальних 
шпинделів широкосмугових станів, які мають високу вартість і входять в пов-
ний комплект стану [10], тому купівля таких станів економічно невигідна. 
 
8. Висновки 
1. Розроблено математичну модель навантажень типового шарнірного вузла 
універсального шпинделя з величиною можливого зазору        , 
мм. Ця модель призначена для визначення характеру дії навантажень на контактну 
поверхню в шарнірі. 
2. Визначено вплив параметрів вкладишів на величину тиску в контактній 
зоні, що має нелінійний параболічний характер. Величина тиску на контактній 
поверхні коливається в межах 11,55–42,05 МПа. Показано можливість рівномі-
рного розподілу тиску за довжиною і шириною сегментів вкладишів. При на-
ступних параметрах: x=6 cм; c=4 см; a=18 см; K=1,05·105 МПа тиск вирівнявся і 
знизився до величини 35,7–33,64 МПа, що на 16–20 % нижче максимального 
значення тиску типового шарніру. Визначено розрахункову питому жорсткість 
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